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6.1 LPGエンジンの概要  
試験用エンジンの主諸元を表 6.1に，エン
ジン断面図を図 6.1に示す．ベースエンジン







は 10.0とした．  
 
表 6.1 LPGエンジンの諸元  
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燃焼室  ハーフパイプ型  リエントラント型  
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図 6.1 LPG エンジン断面図  
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一方，各種パラメータを変化させた試験からは，スワール比は低く，噴射圧力は高く
した方が燃焼変動は少なく，熱効率も向上し，THC も減少する．EGR による NOx低減
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6.2 LPGエンジンの最適化  
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6.2.2 基本運転条件における計算結果  
マグヌッセンモデルの係数調整による実験値とのチューニングをエンジン回転数
1000, 1860, 2480rpm，負荷率 20， 40， 60， 80%で行った結果を図 6.9～ 18に示す．前述
したような方法で実験結果からの圧力および熱発生率データと計算結果を比較したも
のを図 6.9～ 14に示す．また，これらの計算結果から求めた混合気の当量比，未燃炭化




















図 6.17 に示した回転数 2480 rpmの場合，このようなエンジンの早い回転速度に対して
噴射開始時期や期間が十分ではないため，混合気が点火栓まで届かず燃焼が悪化している
ことがわかる．図 6.13の圧力と熱発生率結果からも同じ傾向となるのが明らかである．  
なお，直接噴射式による筒内圧縮着火方式では，成層燃焼を実現化することができ，
燃焼改善が予想されたが，燃料の成層化とともに，温度分布形成にも大きく影響を与え
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図 6.15 計算結果  
 (1000 rpm，負荷率  21% : Tign : 13 BTDC   Tinj : 40 BTDC, Qinj : 20 mg) 
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図 6.16 計算結果  
（ 1000 rpm, 負荷率  80% : Tign : 14 BTDC   Tinj : 58 BTDC, Qinj : 50 mg ）  
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図 6.17 計算結果  
 (2480 rpm， Load 20% ， Tign : 25 BTDC， Tinj : 89 BTDC，Qinj : 33 mg) 
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図 6.18 計算結果  
(2480 rpm， Load 80% ， Tign : 16 BTDC， Tinj : 91 BTDC，Qinj : 81 mg) 
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6.2.3 EGR による影響  
実機では NOx 対策として EGR(Exhaust Gas Recirculation) が採用されており，本計
算でも EGR による混合気や燃焼の定量的な解析を行った．EGRの計算では１サイクル
の計算が終了した後，排出される 11種類の各成分に EGR率をかけ，初期値に入力しな
ければならないが，計算の時間を節約するため，EGR ガスを CO2 ,  H2O, N2で代表させ
て計算を行った．EGR計算の概略図を図 6.19に示す．また，実機では 2480 rpm 以上の
高速回転数では性能が低下したことと，高負荷領域では運転できないため，本計算でも
低負荷で行った．  






















CO2, H 2O, N 2 
図 6.19 EGRの計算概略  
Piston 
EGR valve 
Intake valve Exhaust valve  
Exhaust gas  Intake air 
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1000 rpm  Load 20%  T ign  : 16 BTDC  T inj  : 47 BTDC  Qi n j  : 18 mg 
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1860 rpm, Load 40%, T i g n  : 22 BTDC, T i n j : 81 BTDC, Q i n j  : 40 mg, 
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とが予測された．回転数 1860, 2480 rpmの場合も同じ傾向になったが，特に旋回速度がもっ
とも大きい 2480 rpmの時には，図 6.23に示すようにスワールによる性能低下が顕著に現れ，
高回転数でのスワールは大きな性能低下をもたらすと予測される． 
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1000 rpm  Load 20%  T ign  : 16 BTDC  T inj  : 47 BTDC  Qi n j  : 18 mg 
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(2480 rpm， Load 80% ， Tign : 16 BTDC， Tinj : 91 BTDC，Qinj : 81 mg) 
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べた．高圧噴射による貫通力の上昇を狙いとして噴射圧 10 MPa をベースに 15, 20 MPa
での計算を 2480 rpm，負荷率 80%で行った．噴射圧力を上げる際，噴射量を等しくす
るため，噴射期間を 10 MPa噴射期間より短くする必要がありその計算条件を表 6.2に
示す．  
 
表 6.2 計算条件  















ことと筒内温度が高くなったため噴射圧 10 MPaに比べ低減されることが予測された． 
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図 6.24 噴射圧力による計算結果 (その 1)  
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(2480 rpm，負荷率  80%, Tign : 16 BTDC, BTDC, Qinj : 81 mg) 
図 6.24 噴射圧力による計算結果 (その 2) 
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スリットノズルの場合は当量比 1.0以下の
混合気が広く形成されているためである．



























図 6.26 噴射パターンによる計算結果  
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図 6.25 噴射パターン  
φ  
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計算メッシュは図 5.8に示したようにいずれもハーフパイプ形で Type 9-A は既存ピ
ストンヘッドを 3mm切削したものであり，Type 9-B はキャビティの容積が大きい形状
である．また，Type 10-Aと Type 10-Bはキャビティ容積を減らし，その分，ピストン
周りを削り補間した形である．  
図 6.27～ 30 に各燃焼室別の当量比，HC，OH，温度分布図および筒内圧力，排出ガ
スと熱発生率を示す．圧縮比が 9.0である Type 9-Aの場合，圧縮比 10.0に比べ雰囲気
圧力が低いことと噴霧が壁面に衝突してから沿う距離が短いことにより点火栓での混
合気形成は改善されたが，OHと温度分布から，低い圧縮比により十分燃焼温度が上昇




されたため，NOxは低減する．   
図 6.31 は圧縮比 10.0のキャビティ部の容積を減らした形状を利用し，中速，低負荷
領域での計算結果を示す．当量比分布から，ベースエンジンより混合気の誘導が改善
されているが，巻き上がるところでは当量比 2.0～ 3.0 の濃い混合気が分布しており，
この領域での不完全燃焼により HC が既存エンジンより多く発生しているのが図 6.32
からも明らかである．そしてこれらが原因で性能は多少低減している．一方，混合気
の二分化はベースエンジンと同じく生じるが，多少改善されている．  
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1860 rpm, 負荷率  41% : Tign : 25 BTDC   Tinj : 76 BTDC, Qinj : 41 mg 
図 6.27 燃焼室形状による計算結果  
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2480 rpm，Load 80%，Tign : 16 BTDC，Tinj : 91 BTDC，Qinj : 81 mg 
図 6.28 燃焼室形状による計算結果  
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1860 rpm, 負荷率  41% : Tign : 25 BTD C    Tinj : 76 BTDC, Qinj : 41 mg 
図 6.31 燃焼室形状による計算結果  
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2480 rpm，Load 80%，Tign : 16 BTDC，Tinj : 91 BTDC，Qinj : 81 mg 
図 6.33 燃焼室形状による計算結果  
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図 6.34 燃焼室形状による計算結果  
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40, 20, 0° 
図 6.35 噴射方向による計算 (1860 rpm 負荷率  80%) 
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図 6.37 に示した筒内圧線および熱発生率から明らかなように，噴射方向  –20°の場合
のみ燃焼が悪化すると同時に未燃炭化水素も他の条件より多く発生する．しかし，0, 20°
はほぼ同じ性能が得たものの，ベースの条件での NOx生成がより多く発生している．  








れており，ベースと噴射角 0°条件での高温分布が広いためである．  
図 6.39 に示した筒内圧力，熱発生率の結果から噴射角 40°の場合では，圧力が多少高
くなり燃焼も早いことがわかる．HCの排出量は大きな差が見られないものの NOxは噴射
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図 6.36 噴射方向による計算結果  (1860 rpm 負荷率  80%) 
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図 6.38 噴射方向による計算結果  (1860 rpm 負荷率  80%) 
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図 6.40 噴射圧力による混合気分布結果  
(1860 rpm負荷率  80%，@20°BTDC) 





















(2)  排出物の低減のための EGR計算を行い，NOx低減の対策の可能性を確認した．  
(3)  ノックを回避するための低圧縮比  9.0 の燃焼室では筒内温度と圧力の低減によっ
て燃焼が悪化した．  
(4)  圧縮比 10.0 のキャビティ容積が小さいエンジン性能計算結果，点火栓までの混合
気誘導は改善されたが，濃い領域の増加により，不完全燃焼や燃料の蒸発潜熱に
よる温度低下が原因でベース条件より性能低下が予測された．  
(5)  以上の結果から，安定した燃焼を得るための条件として LPGの噴射を最低 15 MPa
以上，低スワール比，圧縮比は 10.0以上が好ましく，スリットノズルの使用と噴射
をキャビティの斜面と同じ角度にした方が排出ガス低減に効果があると予測された． 
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表 6.3 各条件における性能および排出ガス特性  
